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Аннотация
Описана математическая модель, предназначенная для детального расчета тепловых полей рабо-
чих элементов спиральных вакуумных насосов. Учитывается как влияние тепловыделения сжимаемо-
го газа, так и потери мощности на трение в подшипниках, уплотняющей ленты и т.п. Разработаны и
программно реализованы алгоритмы вычисления трехмерных тепловых полей. Приведены результаты
расчетов реальных конструкций.
Ключевые слова:Спиральный вакуумный насос, математическая модель, метод конечных элемен-
тов
Summary
The mathematical model designed for the detailed calculation of the scroll vacuum pump working units
thermal fields is presented. The influence of the compressed gas heat dissipation and the power loss by
friction in the bearings and sealing tape is considered. The algorithms of three-dimensional thermal fields
computation are developed and implemented. The results of real construction calculations are presented.
Key words: Scroll vacuum pump, mathematical model, finite element method.
Введение
Точность расчета температурных и силовых деформаций спиралей во многом зависит от достоверно-
сти построения геометрии спиралей и полей температур по поверхности спиралей и корпуса, что невоз-
можно без комплексного детального изучения рабочих процессов спиральных вакуумных насосов (НВСп)
совместно с решением задач теплообмена современными методами исследования. Задача расчета тепло-
обмена осложняется тем, что в диапазоне входных давлений от 105 до 1 Па режим течения газа меняет-
ся от вязкостного через переходный до молекулярного. Соответственно меняются законы течения газа и
теплообмена в рабочем механизме НВСп. В настоящей работе описана универсальная методика расче-
та тепловых полей рабочих элементов спиральных вакуумных насосов. В основе предлагаемой методики
лежит дискретная аппроксимация математической модели с использование подробной трехмерной сим-
плициальной сетки, достаточно точно воспроизводящей геометрию спиралей.
1. Описание математической модели
Насос вакуумный спиральный представляет собой машину объемного принципа действия, в которой
газ перемещается в замкнутых полостях из области низкого давления (периферия) в область высокого
давления (центр). Повышение давления газа приводит к его нагреву, а, следовательно, нагреву рабочих
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элементов вакуумного насоса – спиралей. Дополнительный теплоприток, который необходимо учитывать
– потери мощности на трение в таких элементах как подшипники качения и торцевые уплотнительные лен-
ты. НВСп имеет воздушное охлаждение принудительной циркуляцией атмосферного воздуха вдоль задней
оребренной поверхности неподвижной спирали, также часть тепла от подвижной спирали отводится через
приводной вал и противоповоротные поводки. Для определения температурных полей рабочих элементов
НВСп необходимо решить задачу теплообмена геометрически сложных деталей со всеми контактируемы-
ми средами. Учитывая большую теплоемкость спиралей, по сравнению с колебаниями тепловых потоков
от рабочего газа, задачу можно рассматривать в стационарной постановке, без учета изменения темпе-
ратуры спиралей во времени. Тем более, что основная откачная характеристика вакуумных насосов –
быстрота действия, измеряется в стационарных условиях.
Нахождение температурных полей сводится к решению трехмерного стационарного уравнения тепло-
проводности (уравнения Лапласа)
∆T (x) = 0, x ∈ Ω. (1)
В соответствии с реальными граничными режимами на разных участках границы сеточной области ап-
проксимируются различные граничные условия: – на одних участках ставится условие Дирихле
T (x) = T1 (x) , (2)
на других участках ставится граничное условие третьего рода, описывающие теплообмен с внешней сре-




+ α (x) (T (x)− T0 (x)) = q (x) . (3)
Вследствие сложной геометрии корпусаНВСп и затруднений, связанных с описанием теплообмена между
ним и окружающей средой, вполне оправданным является замер температуры в месте контакта неподвиж-
ной спирали с корпусом вакуумного насоса и задание граничного условия Дирихле. На всех остальных
поверхностях ставится граничное условие третьего рода. Для его задания необходимо иметь методику
расчета коэффициента теплоотдачи или теплопередачи на каждом участке, температуру среды, с которой
происходит теплообмен, и дополнительные тепловые потоки, возникающие при работе НВСп. Основная
часть тепла от неподвижного спирального элемента отводится с помощью потока воздуха от вентилятора
вдоль тыльной оребренной стороны спирального элемента. Теплообмен на данной поверхности рассмат-
ривается как обтекание плоской стенки с принудительной циркуляцией воздуха. Коэффициент теплоот-
дачи рассчитывается по следующей формуле: αvent =
λB
lreb
· 0.037 · Re0.8, где λB – коэффициент тепло-
передачи воздуха, lreb – характерный размер, принимаемый равным средней длине потока при обтекании
данной поверхности (половина длины ребра), Re =
ωvent · lreb
ν
– число Рейнольдса, ωvent – средняя
скорость потока, создаваемого вентилятором, ν – кинематическая вязкость воздуха. Температура пото-
ка принимается средней между температурой окружающей среды на входе в вентилятор и температурой
на выходе из канала. Теплообмен на наружной цилиндрической поверхности неподвижного спирального
элемента рассматривается аналогично. Канал нагнетания рассматривается как цилиндрический канал. В
зависимости от степени сжатия вакуумного насоса режим течения в нем может меняться от ламинарного
до турбулентного. Для турбулентного режима коэффициент теплоотдачи рассчитывается по следующей
формуле [3]: αnag =
λnag
dnag
· 0.021 · Re0.8
0.43
Pr , где Re =
ωnag · dnag
ν
– число Рейнольдса, ωnag – скорость
газа в канале нагнетания, dnag – диаметр канала нагнетания, Pr = 0.71 – число Прандтля. Аналогич-
ным образом рассчитывается теплообмен в канале всасывания. Воздух с обратной стороны подвижного
спирального элемента неподвижен и имеет давление близкое к давлению всасывания, а движение воздуха
около этой поверхности обусловлено только плоскопараллельным движением подвижного спирального
элемента. В этом случае процесс можно рассматривать как обтекание плоской стенки при характерной
скорости, равной скорости движения спирали и характерном размере, равном двойному эксцентрисите-
ту. Коэффициент теплоотдачи находится как αpol =
λpol
lpol
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Рейнольдса, ωpol – относительная скорость воздуха, e – эксцентриситет, n – частота вращения вала,
lpol = 2e – характерный размер.
Данные условия теплообмена с небольшими погрешностями можно распространить и на боковую по-
верхность основания подвижного спирального элемента. Значительная доля тепла от подвижного спи-
рального элемента отводится через подшипники к валу и противоповоротным поводкам. Так как вал и




(T (x)− tvala) , где λpodsh – коэффициент теплопроводности подшипника,
метод определения которого описан в работе [4], δpodsh – толщина подшипника, T (x) – температура
конечной площадки спирали, tvala – температура вала, измеренная экспериментально. Помимо теплооб-
мена через подшипник, необходимо также учесть потери мощности на трение в подшипниках, которые
преобразуются в дополнительный тепловой поток. Значение потерь мощности рассчитывается по ме-
тодикам изготовителей подшипников и зависит как от типа подшипников и смазки, так и от нагрузки
на подшипник и частоты вращения. Учитывая, что часть теплового потока отводится через вал, удель-
ный тепловой поток рассчитывается по следующей формуле: qpodsh =
Ntrpodsh
2Spodsh
, где Ntrpodsh – потери
мощности на трении в подшипнике, Spodsh – площадь соприкосновения подшипника и спирали. Торец
вала и основание подвижного спирального элемента разделяет тонкая прослойка неподвижного воздуха,
теплообмен через которую описывается соотношением qchzazor =
λvozd
δzazor
(T (x)− tvala) , где λvozd – теп-
лопроводность воздуха, δzazor – расстояние между торцом приводного вала и основанием подвижного
спирального элемента. Аналогичным образом рассчитывается теплообмен между подвижным спираль-
ным элементом и противоповоротными поводками.
Наиболее сложным является описание теплообмена между газом, находящимся в рабочей полости,
и пером спирали. Подробный анализ методик расчета подобных процессов применительно к спиральным













где εDi – поправочный коэффициент, учитывающий движение спирали, значение которого, равно еди-
нице; A – экспериментальный коэффициент, зависящий от тепловой нагрузки, который в [4] принят для
спирального вакуумного насоса равным 0.023 и подтвержден экспериментальными данными, Ri – ра-
диус кривизны спирали в данной точке. В качестве характерного размера принимается эквивалентный
диаметр канала, который находится по формуле de = 4f/Π , где f = hper2e – площадь поперечного се-
чения канала, Π = 2hper + 4e – периметр канала, hper – высота пера спирали. За характерную скорость
принимается линейная скорость перемещения отсеченной полости ω0 = piRin/30 .
Основным различием процессов, протекающих в вакуумном насосе и компрессоре, является нали-
чие участков, где давление воздуха намного ниже атмосферного, что приводит к необходимости учета
изменения свойств рабочего тела при понижении давления. В [5] предлагается для учета влияния раз-
режения ввести поправку в значение динамической вязкости газа: µ = µatm/(1 + βKn) , где Kn – число








c1c2 (2− c2) (3− c2) t
,
где A = 0.15 , c1 = 1.479952 , c2 = 0.1551753 . Аналогичным образом рассчитывается динамическая
вязкость газа для всех участков, где давление воздуха меньше атмосферного: канал всасывания, тыльная
сторона подвижной спирали. Динамическая вязкость µatm при атмосферном давлении рассчитывается







, где µ0 = 16.27 мкПас – контрольная динамиче-
ская вязкость при T0 = 291.15 K – контрольная температура, T – температура воздуха, C = 120 К –
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постоянная Сазерленда для воздуха.
Помимо теплообмена с рабочим телом, в рабочей полости присутствует дополнительный теплопри-
ток – потери мощности на трение уплотнительных лент об основания спиральных элементов [1]. Дан-
ный теплоприток присутствует только на площадках оснований спиральных элементов, где есть контакт
с уплотнительной лентой. Величину теплового потока от трения уплотнительной ленты принимаем равной
qtr = Ntr.up/Str, где Str – площадь зоны трения, Ntr.up – потери мощности на трение уплотнительной
ленты.
Рис. 1: Температурное поле подвижной спирали
Рис. 2: Температурное поле неподвижной спирали
Для задания граничных условий по поверхностям рабочей полости согласно уравнению (3) необхо-
димо также задать температуру газа, контактирующего с каждой элементарной площадкой. Для расчета
других параметров, входящих в уравнения теплообмена, необходимо определить давление газа. Данные
параметры рассчитываются с помощью термодинамической математической модели и передаются в рас-
четную программу в табличной форме в виде зависимостей давления и температуры от угла закрутки спи-
рали. Для наружной и внутренней поверхностей спиралей находятся свои значения.
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Значения параметров газа, контактирующего с основаниями спиральных элементов, определяются
как средневзвешенные между двумя ближайшими точками наружной и внутренней поверхностей спира-
лей. Задача нахождения температурных полей спиралей решается в стационарной постановке, следова-
тельно, параметры должны быть усреднены по времени. Учитывая, что при расчете параметров газа в
термодинамической математической модели необходимо также учитывать теплообмен, а, следовательно,
знать температуру стенок рабочей камеры, необходимо полученную температуру пера спирали вновь пе-
редать в математическую модель для уточнения расчета. При этом температура пера спирали усредняется
по высоте.
Далее проводятся итерационные расчеты, c контролем сходимости по температуре пера спирали, пе-
редаваемой в термодинамическую математическую модель.
2. Численный метод и результаты расчетов
Уравнение (1) с граничными условиями (2), (3) решается методом конечных элементов. Для этого
строится симплициальная трехмерная сетка, согласованная с геометрией спирали. Приближенное реше-
ние разыскивается в классе непрерывных, линейных на каждом конечном элементе функций. При постро-
ении конечноэлементоной системы применялись квадратурные формулы, точные на базисных функциях.
На основе представленной методики, было создано оконное приложение в среде MATLAB, которое
позволяет рассчитать температурные поля подвижного и неподвижного спиральных элементов и выда-
вать различные характеристик этих полей. В частности, были проведены расчеты для разрабатываемого
типоразмерного ряда НВСп. Некоторые результаты приведены на рис. 1, 2.
На представленных рисунках видно, что основное повышение температуры спиралей происходит
вблизи последних витков спирали, что обусловлено значительным повышением давления рабочего газа
в данной области, а, следовательно, и температуры газа. Интенсификации процесса теплообмена способ-
ствует также увеличение коэффициента теплоотдачи между рабочим газом и спиральными элементами,
связанное с увеличением плотности газа и приближением параметров газа к режимам вязкостного тече-
ния.
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